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CAP.I°.4 – APPARECCHIATURE PER LO SCAMBIO DI 
ENERGIA MECCANICA. 
 
§ I°.4.1 – APPARECCHIATURE DI SCAMBIO DI ENERGIA     
     MECCANICA. 
  
Nel circuito termofluidodinamico lo scambio di energia meccanica 
avviene, (a meno di eventuali trasformazioni di recupero), verso il fluido 
circolante per aumentarne il carico totale in forma di energia cinetica, di 
quota o di pressione, oltre a compensare le perdite energetiche per 
dissipazioni di tipo fluidodinamico. 
Le macchine impiegate risultano, pertanto, di tipo operatore con 
energia ceduta in forma cinetica o di pressione reciprocamente 
convertibili tramite successivi tratti di condotta a sezione divergente o 
convergente o in energia potenziale di quota tramite trasferimento del 
fluido in sezioni sopraelevate. 
 
§ I°.4.2 – MACCHINE OPERATRICI PER FLUIDI INCOMPRIMIBILI. 
 
Le macchine operatrici per fluidi incomprimibili, (pompe idrauliche), 
sono classificate a seconda del meccanismo di trasferimento di energia 
al fluido elaborato. 
Si hanno pompe volumetriche alternative, (a pistoni), o rotative, (a 
ingranaggi, a lobi, ecc.), e pompe rotative centrifughe, (radiali), o 
assiali, o elicoidali, (trasversali). 
Nelle pompe volumetriche l'aumento di pressione è ottenuto per 
compressione dello spazio a disposizione del fluido, tramite azione di 
organi meccanici. Risultano, quindi, possibili, rilevanti rapporti di 
pressione, ma portate limitate dalle dimensioni delle macchine stesse. 
Nelle pompe rotative il fluido viene accelerato nell'attraversamento della 
macchina e converte l'incremento di energia cinetica in energia di 
pressione in un condotto a sezione divergente posto generalmente 
all'esterno della macchina.  
In tale sezione, infatti, non essendovi variazione di quota, scambi di 
energia meccanica e trascurando le perdite per la brevità del tratto, si 
ha: 1/2(co2 – c2) + (po – p)/ds = 0, e quindi al diminuire, (crescere), 
della velocità per aumento, (diminuzione), della sezione di passaggio, si 
ottiene un corrispondente aumento, (diminuzione), della pressione. 
La relazione, essendo la portata: G = ds(cS) = cds(πD2/4), da cui:  































= 0, da cui, (noti i 
valori delle grandezze in ingresso: co, po), le relazioni fra pressione 


















































, a valori illimitati, la pressione, da valore nullo,  
cresce con andamento monotono, al valore asintotico:  
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2, passando per il valore iniziale, 
per: D = Do. 







, con massimo incremento del carico cinetico, pari 










, a zero, con massimo 











Al di sotto del valore pressorio nullo, non potendosi avere valori negativi 
di pressione, le grandezze si manterrebbero costanti e la portata 
diminuirebbe con la sezione di passaggio. 
In realtà la pressione diminuendo progressivamente, raggiunge quella 
di saturazione alla locale temperatura: 
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, e il fluido 
inizia a bollire con flusso bifase, fino a divenire un aeriforme. 
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Le perdite per trafilamento, crescenti con i rapporti di compressione, ne 
limitano i valori, mentre essendo ad attraversamento, queste macchine, 
(specie le trasversali), possono elaborare portate rilevanti.  
Le pompe rotative centrifughe, appaiono in posizione intermedia fra i 
campi estremi di funzionamento, (prevalenza e portata), e risultano di 
preponderante impiego nell'impiantistica meccanica. 
Il comportamento della macchina è descritto dalla famiglia di curve 
caratteristiche: H = H(Q), (Fig.I°.4.2.1), che riportano la prevalenza, (H), 
in funzione della portata volumetrica, (Q), della pompa, al variare del 
numero di giri per unità di tempo, (n). 
 
 











La velocità del fluido in uscita dalle palettature, (e di conseguenza la 
portata), risulta proporzionale al numero di giri, per cui rispetto a 
condizioni di riferimento, (no, Qo), si ha: Q = (n/no)Qo, mentre essendo 
l’energia ceduta in forma cinetica, ovvero proporzionale al quadrato 
della velocità, risulta: H = (n/no)2Ho. 
Le curve caratteristiche sono determinabili sperimentalmente con un 
circuito di prova, (Fig.I°.4.2.2).  
Fra le sezioni 1 e 2, si ha:  
H = 1/2(c22 – c12) + g(z2 – z1) + (p2 – p1)/ds,  
con: z2 = z1, mentre il termine cinetico in funzione della portata, 
essendo: Q = G/ds = c S = c (πD2/4),  risulta:  
 









































































































FT   flangia tarata per la misura di portata
M    manometro






Pertanto misurate le grandezze Q, p1 e p2, si ottiene la funzione:  
              H = H(Q). 
Infine, rilevata sperimentalmente la potenza assorbita dal motore di 
guida al variare della portata: P = P(Q), si risale alla curva di 
rendimento in funzione della portata, (Fig.I°.4.2.3):   
           h = dsQH(Q)/P(Q) = h(Q). 
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Per il transitorio di un corpo rotante si ha: CM – CR = I dq/dt, con CM, 
CR, coppia motrice e resistente, rispettivamente, I  momento di inerzia e 
q  velocità angolare,  per  cui  i  motori  elettrici  di  guida  delle pompe 
sono generalmente sovradimensionati onde evitare prolungati regimi di 
avviamento a basse velocità angolari alle quali i motori elettrici 
presentano forti correnti di spunto con usura delle apparecchiature. 
    
§ I°.4.3 – ANALISI DELLE CURVE CARATTERISTICHE. 
 
Le curve caratteristiche delle pompe centrifughe possono essere ricavate 
teoricamente dall'analisi fluidodinamica delle macchine idrauliche 
centrifughe, (Fig.I°.4.3.1), che fornisce l'andamento del lavoro idraulico 
ideale, (Li), in funzione della portata e per diversa inclinazione delle 
pale, come: Li = Loa + ka Q, (pale rivolte avanti);  
      Li = Loi – ki Q,   (pale rivolte indietro); 
      Li = Lor,      (pale radiali), 
e dalla valutazione dei diversi contributi di perdita. 
 
 










Per il calcolo delle curve: Lm = Lm(Q), si ha: Lm = Li + Rm, con Rm 
perdite meccaniche specifiche. 
Le perdite meccaniche globali: DP = dsQRm, essendo imputabili ad 
attriti e fenomeni di ventilazione, dipendono fondamentalmente dal 
numero di giri, si ha, pertanto: DP = costante. 
Si ottiene quindi, (Fig.I°.4.3.2):  
Lm = Li + DP/(dsQ) = Loa + ka Q + DP/(dsQ), (pale rivolte avanti); 
Lm = Li + DP/(dsQ) = Loi – ki Q + DP/(dsQ),  (pale rivolte indietro);  











Lm = oo.  
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Le perdite idrauliche specifiche, Ri, possono essere distinte in perdite 
per deflusso: Ri1 = k1Q2 e perdite per urto dovute a variazione di 
portata rispetto a quella nominale di progetto, (Qo), con distorsione dei 
triangoli di velocità e perdita della condizione di tangenza della    
velocità relativa del fluido ai bordi della palettatura, (Fig.I°.4.3.3):  












Determinati sperimentalmente i coefficienti k1 e k2, la curva:  
H = H(Q), risulta:  
H = Li – Ri = Loa + ka Q – k1 Q2 – k2 (Q – Qo)2,  (pale rivolte avanti); 
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H = Li – Ri = Loi– ki Q – k1 Q2 – k2 (Q – Qo)2, (pale rivolte indietro); 
H = Li – Ri = Lor – k1 Q2 – k2 (Q – Qo)2,      (pale radiali). 
 
§ I°.4.4 – FUNZIONAMENTO REGOLARE. 
 
In condizioni normali di funzionamento, al variare della portata si 
distinguono diversi campi di funzionamento. 
Per macchine con pale rivolte indietro, (ritenendo convenzionalmente 
positivi i valori relativi alla cessione di energia al fluido), si ha, 
(Fig.I°.4.4.1): Q < Qa: Lm > 0;  Li > 0; H > 0: il funzionamento è da 
macchina operatrice. 
Qa < Q < Qb: Lm > 0; Li > 0; H < 0: il lavoro speso è sufficiente a 
vincere le perdite meccaniche, (Li > 0), ma non anche quelle idrauliche, 
(H < 0); per il deflusso della portata è, quindi, necessario spendere 
lavoro meccanico, (Lm > 0), e avere carico idraulico maggiore a monte 




















Qb < Q < Qc: Lm > 0; Li < 0; H < 0:  il lavoro speso non è sufficiente a 
vincere neppure le perdite meccaniche, (Li < 0), mentre il carico a 
monte della pompa, (H < 0), è in grado di vincere le perdite idrauliche e 
dare lavoro motore, (Li < 0), ma non risulta sufficiente a vincere anche 
le perdite meccaniche, (Lm > 0): per il deflusso della portata è ancora 
necessario spendere lavoro meccanico, (Lm > 0), e avere carico 
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idraulico maggiore a monte della pompa, (H < 0): il funzionamento 
risulta dunque di tipo puramente dissipativo. 
Q > Qc: H < 0; Li < 0; Lm < 0: la prevalenza a monte della macchina, 
(H < 0), è in grado di vincere sia le perdite idrauliche, (Li < 0), che 
quelle meccaniche, (Lm < 0), il funzionamento risulta quindi di tipo 
motore. 
Per macchine con pale rivolte avanti o radiali, si ha, (Fig.I°.4.4.1): 
Q < Qa: Lm > 0;Li > 0; H > 0: funzionamento da macchina operatrice; 
Q > Qa: Lm > 0; Li > 0; H < 0: funzionamento di tipo dissipativo con 
prevalenza, maggiore a monte della macchina, non in grado di vincere 
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§ I°.4.5 – FUNZIONAMENTO ANOMALO. PORTATA CENTRIPETA. 
 
Qualora agenti esterni vincano la potenza e la resistenza propria della 
pompa, la portata può invertirsi e risultare centripeta. Le curve 
caratteristiche possono, quindi, essere considerate per tutto il campo 
reale dei valori di Q. 
Per portate negative il bordo di uscita, (verso l'interno della pompa), 
risulta rivolto avanti sia per palettature rivolte avanti che indietro, 
mentre per palettature radiali tale risulta pure il bordo di uscita per 
portate centripete, (Fig.I°.4.5.1), e conseguentemente di tali tipi 
risultano, qualitativamente, le curve caratteristiche. 
 
Per portate negative, le curve dei lavori specifici, (Li, Lm), vengono 
convenzionalmente situate nel semipiano negativo per conservare segno 
positivo alla potenza assorbita: P = ds(– Lm)(– Q) = dsLmQ > 0. 
Dai grafici sperimentali risulta comunque che per portate negative si 
ha: Ri + Rm > |Lm|;   LmQ > 0, 
e non è, pertanto, possibile la cessione di energia al fluido; il 
funzionamento risulta dunque di tipo dissipativo. 
 
§ I°.4.6 – FUNZIONAMENTO ANOMALO. ROTAZIONE INVERTITA. 
 
Per pale rivolte indietro nel caso di rotazione invertita, si ha che per      
Q > 0,  il bordo di uscita risulta rivolto in avanti, mentre per Q < 0, 
risulta rivolto indietro e conseguentemente di tali tipi risultano, 
qualitativamente, le curve caratteristiche, (Fig.I°.4.6.1).  
La macchina realizza, quindi, differenti tipi di funzionamento al variare 
della portata: 0 < Q < Q2:   Lm > 0; Li > 0; H > 0: il funzionamento 
risulta di tipo operatore; 
Q < Q1: LmQ < 0;   Ri + Rm < H: il funzionamento risulta di tipo 
motore, (potenza negativa);  
Q1 < Q < 0  e  Q > Q2: Ri + Rm >|Lm|; LmQ > 0: il funzionamento 
risulta di tipo dissipativo. 
Per pale rivolte avanti il bordo di uscita risulta rivolto indietro sia per 
portate positive che negative e conseguentemente di tale tipo risultano, 
qualitativamente, le curve caratteristiche, (Fig.I°.4.6.1).  
La macchina realizza, quindi, differenti tipi di funzionamento al variare 
della portata: 0 < Q < Q2:   Lm > 0;   Li > 0;   H > 0: il funzionamento 
risulta di tipo operatore; 
Q2 < Q < Q3  e Q1 < Q < 0:   LmQ > 0; Ri + Rm >|Lm|: il 
funzionamento risulta di tipo dissipativo;  
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Q > Q3  e  Q < Q1: Ri + Rm <|H|; LmQ < 0: il funzionamento risulta 























Per palettatura radiale, (Fig.I°.4.6.2), data la simmetria geometrica, le 
curve caratteristiche sono indipendenti dal senso di rotazione e i regimi 
di funzionamento risultano, quindi, gli stessi: 
0 < Q < Qo:   Lm > 0;   Li > 0;   H > 0: il funzionamento risulta di tipo 
operatore; 
Q > Qo: LmQ > 0;   Rm <|Lm|< Ri + Rm: il funzionamento risulta di 
tipo dissipativo;  
Q < 0: |H|< Ri; LmQ > 0: il funzionamento risulta di tipo dissipativo. 
 
 















§ I°.4.7 – ACCOPPIAMENTI DI POMPE. 
 
Le specifiche di circuito, (prevalenze e portate), sono spesso ottenute 
tramite l'installazione di più macchine collegate fra loro in un unico 
gruppo di pompaggio, sia per esigenze di esercizio, (interruzioni 
parziali di funzionamento in caso di manutenzione o guasti), che di 
impianto, (apparecchiature di ridotte dimensioni e potenze). 
In caso di accoppiamento in serie, (Fig.I°.4.7.1), le pompe sono 
attraversate dalla medesima portata, pertanto la curva caratteristica 
dell'insieme si ottiene assegnando alla prevalenza globale, (H12), il 
valore pari alla somma delle prevalenze parziali, (H1, H2), per ogni 
valore di portata: H12 = H1 + H2. 
Per Q > Q*, la pompa 1 non è più in grado di erogare prevalenza 
positiva, ma ne richiede per l'attraversamento della portata di fluido. 
Tale prevalenza di compenso, (CD = AB), viene ceduta dalla pompa 2, 
mentre la restante, (BC), viene utilmente ceduta al fluido. Per Q = Q**, il 
sistema risulta in equilibrio con portata nulla, mentre per Q > Q**, è 
necessaria prevalenza a monte per l'attraversamento delle pompe. 
Pertanto la portata di annullamento della prevalenza, minima fra quelle 
delle pompe presenti, costituisce il limite superiore per la portata di 
esercizio del gruppo.    
 


















In caso di accoppiamento in parallelo, (Fig.I°.4.7.2), le pompe sono 
soggette alla medesima prevalenza, mentre la portata totale, (Q12), 
risulta pari alla somma delle portate parziali, (Q1, Q2): Q12 = Q1 + Q2. 
La curva caratteristica dell'insieme si ottiene, quindi, assegnando alla 
portata globale il valore pari alla somma delle portate parziali per ogni 
valore della prevalenza. 
I diversi rami in parallelo devono presentare la medesima impedenza 
fluidodinamica a evitare vie preferenziali di attraversamento. 
A valle di ogni pompa, oltre a normali valvole di intercettazione per 
smontaggi parziali, è prevista una valvola di non ritorno.  
In caso contrario per prevalenze: H* > Ho1, (Q < Qo), la pompa 1 
diviene sede di portata negativa e risulta: Q*12 =|Q2*|–|Q1*|, 
eventualmente nulla o  negativa per  H > Ho*. 
Pertanto l'inserzione della valvola di non ritorno sposta la curva teorica, 
(AHo*BC), nella curva, (oo  Ho2BC). 
Nell'intervallo:  Ho1 < H < Ho2, (0 < Q < Qo), ha effetto solo la pompa 2 
a prevalenza maggiore, mentre la valvola di non ritorno sulla pompa 1, 
che dissipa la sua potenza per mantenere il fluido presente nel condotto 
alla prevalenza Ho1, (e che in tal caso va pertanto disinserita), ne 
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impedisce il riflusso. Per H > Ho2, entrambe le valvole di non ritorno 
impediscono il riflusso di portata nelle corrispondenti pompe che 
dissipano le rispettive potenze per mantenere il fluido presente nei 
condotti rispettivamente alla prevalenza Ho1 e Ho2, (e che in tal caso 
vanno pertanto disinserite), mentre la portata totale risulta nulla. 
 
 









Q12 = (Q1 + Q2)
Q*2Q*1 Qo











§ I°.4.8 – INDICE DI CAVITAZIONE. 
 
Qualora una pompa prelievi fluido da un serbatoio posto a quota 
inferiore, (Fig.I°.4.8.1),  l'equazione di bilancio energetico fra le sezioni 
di pelo libero del serbatoio, (1), e di ingresso nella pompa, (2), risulta: 
1/2(c22 – c12) + g(z2 – z1) + (p2 – p1)/ds + Rc + Re = 0, 
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con Rc, Re perdite per deflusso lungo la condotta e per imbocco nella 
pompa, rispettivamente. Si ottiene, quindi per la pressione di imbocco 
alla pompa: p2/ds = p1/ds – c22/2 – gHg – Rc – Re, con:   
Hg = (z2 – z1), e avendo supposto:  c1 < c2, e quindi: c12 << c22. 
Indicando con ps(T), la pressione di saturazione del fluido alla 
temperatura T, deve risultare: p2 > ps(T), a evitare fenomeni di 
ebollizione nel liquido con creazione di bolle o cavità, (cavitazione), e 


















La condizione di funzionamento che evita fenomeni di cavitazione 
risulta, quindi: p2/ds = p1/ds – c22/2 – gHg – Rc – Re > fsps(T)/ds, 
avendo previsto un coefficiente di sicurezza: fs > 1, a evitare che prima 
del raggiungimento delle condizioni di ebollizione, si inneschino 
fenomeni di cavitazione per liberazione dei gas disciolti nel fluido. 
Separando le grandezze che dipendono dalle caratteristiche 
dell'installazione,  da  quelle relative alla pompa, si ottiene:   
   p1/ds – fsps(T)/ds – gHg – Rc > c22/2 + Re, ovvero: II > IP,  
con: II = p1/ds – fsps(T)/ds – gHg – Rc, indice dell'impianto; 
   IP = c22/2 + Re,            indice  della pompa. 
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Tenuto conto della costanza dei termini: p1/ds, fsps(T)/ds e gHg e 
dell'andamento parabolico con la portata dei termini: Rc, Re e c22/2, 
fissate le condizioni di impianto e della pompa, risulta: II > IP, 
(Fig.I°.4.8.2), per portate inferiori al limite Q*:  Q < Q*. 
Per il funzionamento con portate Q > Q*, l'indice dell'impianto deve 
essere incrementato limitando le perdite Rc, (maggiori diametri delle 
condotte, riduzione delle accidentalità), e/o riducendo il salto di quota 
Hg, fino a renderlo eventualmente negativo ponendo la pompa sotto 
battente, (z2 < z1), condizione indispensabile in presenza di liquidi 
saturi, (condense d'acqua o frigorifere), per le quali si ha: ps(T) = p1. 
La condotta va munita di una valvola di fondo di non ritorno, affinchè 
anche durante i periodi di arresto della pompa la tubazione a monte 
della pompa stessa rimanga piena di liquido e all'avviamento sia 
possibile l'adescamento. 
 
§ I°.4.9 – CURVA CARATTERISTICA DEL CIRCUITO. 
 
In un circuito fluidodinamico la variazione di energia specifica del 
fluido, (Hc), fra due sezioni a e  b, (prevalenza del circuito), coincide con 
il lavoro specifico che è necessario cedere per ottenerla, ovvero, 
dall’equazione energetica: 
  Hc = L = 1/2(cb2 – ca2) + g(zb – za) + ∫a
b v(p)dp + R =  
  = 1/2(cb2 – ca2) + g(zb – za) + (pb – pa)/ds + Dpd/ds + Dpc/ds, 
essendo: ∫v(p)dp = (pb – pa)/ds, trascurabile la generazione di calore 
dissipativo, (R), e Dpd, Dpc, le perdite di carico, imputabili agli attriti 
fluidodinamici lungo il circuito e alle turbolenze indotte da 
accidentalità concentrate, proporzionali all’energia cinetica specifica 
contenuta nel fluido, ovvero al quadrato della velocità e quindi della 
portata e pertanto esprimibili in forma quadratica come: 
        Dpd = K1Q2;  Dpc  = K2Q2, 






















+ K1 + K2, costante dipendente solo dalle 
caratteristiche costruttive del circuito. 
 
 


















Per un circuito chiuso l'energia specifica da fornire al fluido, (essendo in 
tal caso: ca = cb, za = zb, pa = pb), risulta: Hc = (K1 + K2)Q2 = KQ2. 
A regime, indicando con H la prevalenza fornita dalla pompa inserita 
nel circuito, la portata di funzionamento risulta la radice, (Fig.I°.4.9.2), 
dell'equazione:   H(Q) = Hc(Q).  
 











La variazione della portata, (dalla Q1 di regime a una generica Q2), 
risulta, pertanto possibile, oltre che per variazione del numero di giri 
della pompa, (dal punto di funzionamento O al punto A  lungo la curva 
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del circuito Hc1), anche per variazione della curva del circuito, (dal 
punto di funzionamento O al punto B passando dalla curva Hc1 alla 
Hc2), ottenibile agendo sul parametro K anche con semplice variazione 
di un solo coefficiente di perdita kci, relativo all'apertura o chiusura di 
un organo di intercettazione, (valvola, saracinesca, rubinetto), che 
assume, pertanto, il ruolo di organo di regolazione. 
La visione di insieme di tutte le condizioni ottimali di funzionamento di 
un gruppo di pompaggio inserito in un circuito, è data pertanto da un 
grafico complessivo, (Fig.I°.4.9.3), in cui si riportano la curva 
caratteristica e l'indice della pompa e del circuito e il rendimento della 
macchina, per la verifica della capacità della pompa di erogare la 
portata richiesta senza inneschi di cavitazione e in condizioni prossime 
ai massimi valori di rendimento.  
 
§ I°.4.10 – IL TRANSITORIO DEI GRUPPI DI POMPAGGIO. 
 
Qualora il regime di funzionamento venga perturbato anche solo per 
parzializzazione o chiusura di un organo di intercettazione sulla linea o 
per qualsivoglia variazione di impedenza del circuito, si verificano 
squilibri fra la prevalenza fornita dal gruppo di pompaggio e quella 
richiesta dal circuito con innesco di transitori di funzionamento con 
variazioni di portata e di altre grandezze.  
Tali variazioni possono anche risultare di tipo oscillatorio tendenti a 
nuove, (o alle precedenti), condizioni di regime o al contrario a divergere 
inducendo sollecitazioni dannose per le condotte, riscaldamento del 
fluido, malfunzionamento delle pompe, dissipazioni di energia e fino a 
compromettere l'integrità del gruppo con impossibilità di mantenere 
attivo il sistema. 
Il bilancio energetico in condizioni di transitorio risulta:   





















" , energia cinetica totale di 
un fluido di densità ds circolante con portata Q in una condotta 
composta da n tratti di lunghezza Li e diametro Di. 
Si ottiene quindi:  
  
! 
























costante dipendente solo dalle caratteristiche costruttive del circuito. 
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L'equazione generale di bilancio in transitorio, diviene quindi:  
H – Hc = bdQ/dt, ovvero: H – g(zb–za) – (pb–pa)/ds – KQ2 = bdQ/dt, 
mentre in caso di circuito chiuso, si ha: H – KQ2 = b dQ/dt. 
Qualora le quote delle sezioni a e b possano variare durante il 
transitorio come nel caso di un circuito composto da due serbatoi 
collegati da una tubazione, (Fig.I°.4.10.1), indicando con Qo la 
portata di regime, Va e Vb i volumi di liquido contenuti nei serbatoi e 
con Sa e Sb le corrispondenti sezioni orizzontali, si ottiene:  
     Q(t) – Qo = – dVa/dt = dVb/dt = – Sadza/dt = Sbdzb/dt  
e quindi: Va = Vao – ∫o
t[Q(t) – Qo]dt;   Vb = Vbo + ∫o
t[Q(t) – Qo]dt; 
za = zao – 1/Sa ∫o
t[Q(t) – Qo]dt;    zb = zbo + 1/Sb∫o
t[Q(t) – Qo]dt, 
con: Vao, Vbo, zao, zbo, volumi di fluido contenuto nei serbatoi e quote 
dei peli liberi dei serbatoi all'istante iniziale, (t = 0). Risulta, pertanto: 
(zb – za) = (1/Sb + 1/Sa)∫o
t[Q(t) – Qo]dt + (zbo – zao). 
 
 











Qualora la pressione delle sezioni a e b possa variare durante il 
transitorio come nel caso di un circuito di collegamento di due serbatoi 
chiusi, (Fig.I°.4.10.1), indicando con Vta e Vtb i volumi totali dei 
serbatoi e con pao e pbo le pressioni presenti nei serbatoi all'istante 
iniziale, (t = 0), supponendo che la trasformazione del gas che sovrasta 
il liquido sia isoterma, si ha:  
pa(Vta – Va) = pao(Vta – Vao); pb(Vtb – Vb) = pbo(Vtb – Vbo), da cui: 






















































Nota, pertanto, la funzione H = H(Q), l'equazione di bilancio:  
   H(Q) – g(zb – za) – (pb – pa)/ds – KQ2 = b dQ/dt, ovvero: 














( [Q(t) " Qo]dto





































risulta definita e la sua soluzione: Q = Q(t), descrive il completo 
comportamento in transitorio del circuito. 
 
§ I°.4.11 – STABILITA' DI FUNZIONAMENTO. 
 
Dalle condizioni di regime in cui si ha, (Fig.I°.4.11.1): 
          Q = Qo;  H = Hc = Ho = Hco,  
una perturbazione di portata, DQ, modifica il valore delle funzioni:  
          H = H(Q);  Hc = H(Q). 
Se la perturbazione è sufficientemente limitata da permettere lo 
sviluppo in serie troncato al primo termine delle funzioni da essa 
dipendenti, risulta: H = Ho + (dH/dQ)oDQ; Hc = Hco + (dHc/dQ)oDQ 
con: (H – Hc) = b dQ/dt. 
Essendo: dH/dQ < 0, dHc/dQ > 0 e Ho = Hco, si ottiene, quindi: 
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Il punto di funzionamento risulta, quindi, stabile in quanto il sistema 
reagisce con effetto contrario alla perturbazione che lo ha provocato, 
(dQ/dt < 0, per DQ > 0; dQ/dt > 0, per DQ < 0), con ripristino delle 
condizioni di regime.  
Dalla relazione generale: dQ/dt = – DQ/b (dHc/dQ – dH/dQ), si ottiene 
infine la condizione di stabilità del punto di funzionamento per curve di 
qualunque tipo: dHc/dQ > dH/dQ. 
 
§ I°.4.12 – FENOMENO DEL POMPAGGIO. 
 
Il ciclo di pompaggio risulta un particolare caso di instabilità che si 
innesca in circuiti  composti  da  due  serbatoi  aperti  all'atmosfera,  
posti a quote diverse e collegati da una tubazione alla chiusura, (o più 
in generale per variazione di impedenza), di un organo di 
intercettazione posto sulla tubazione di collegamento, (Fig.I°.4.12.1). 
Indicando con: Y = zb – za la differenza di quota dei peli liberi dei due 
serbatoi e con R le perdite fluidodinamiche, risulta, [pa = pb ed 
essendo trascurabile la variazione di energia cinetica:  
          1/2(cb2 – ca2)]: Hc = Y + R. 
A regime si ha, pertanto: Hc – Hco = Ho – Yo – Ro, mentre in 
transitorio vale la relazione: H – Hc = H – Y – R = b dQ/dt. 
Alla chiusura della valvola, (V), si ha: Y >Yo e quindi: H –Y – R < 0, da 
cui: dQ/dt < 0. 
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In tali condizioni l'equazione di bilancio in transitorio risulta, 
(Fig.I°.4.12.2): H + b|dQ/dt|= Y + R, ovvero alla prevalenza statica, 
(H), si somma il termine dinamico di diminuzione di energia cinetica, 
(b|dQ/dt|), a bilanciare il salto di quota Y e le perdite R e il punto di 
funzionamento si sposta lungo la curva, (dinamica), P–1, rimanendo 
crescente il termine Y e quindi negativa la variazione di portata,   
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Nel punto 1, la portata si annulla e poichè in tali condizioni il salto di 
quota Y, (che risulta pari al segmento 1–0 essendo nulle le perdite), 
risulta maggiore della prevalenza della pompa a portata nulla, (H*), la 
porta diviene centripeta, (Q < 0).  
In tali condizioni risulta: Y = H + R + b|dQ/dt|, ovvero la differenza di 
quota deve bilanciare la prevalenza della pompa, le perdite 
fluidodinamiche e l'aumento di energia cinetica del fluido. 
Essendo Q < 0, il salto di quota Y diminuisce progressivamente, mentre 
la prevalenza della pompa, (H), e le perdite fluidodinamiche, (R), 
risultano crescenti. Si giunge, pertanto, alla condizione, (punto 2):  
Y = H + R, e quindi con: dQ/dt = 0. 
Poichè, tuttavia, il salto di quota Y continua a diminuire, (Q < 0), e 
l'equazione dinamica è: Y = H + R – bdQ/dt, deve risultare dQ/dt > 0  
e quindi Y = H + R – b|dQ/dt|, ovvero il termine dinamico di 
diminuzione di energia cinetica, (b|dQ/dt|), si somma alla differenza di 
quota a bilanciare la prevalenza della pompa, (H), e le perdite 
fluidodinamiche, (R), con curva di prevalenza dinamica, (H–b|dQ/dt|), 
che risulta minore, (tratto 2–3), della curva di prevalenza statica, (H).  
Nel punto 3  la portata torna ad annullarsi e poichè la prevalenza H* 
risulta maggiore della differenza di quota Y, (che risulta pari al 
segmento 3 – 0 essendo nulle le perdite), e la portata diviene centrifuga, 
(Q > 0), con: dQ/dt > 0. 
L'equazione dinamica risulta, pertanto: H = Y + R + b|dQ/dt|, ovvero 
la prevalenza della pompa bilancia il salto di quota, le perdite 
fluidodinamiche e l'aumento di energia cinetica del fluido. 
Risultando crescenti il salto di quota, (Q > 0), e le perdite, (dQ/dt > 0), e 
decrescente la prevalenza della pompa all'aumentare della portata, si 
giunge, (punto 4), alla condizione H = Y + R, con, quindi: dQ/dt = 0. 
Da questo punto il fenomeno tende a ripetersi con oscillazioni delle 
quote di pelo libero dei serbatoi stabili o tendenti a smorzarsi nel 
punto, (H*, 0), a meno di fenomeni di risonanza. 
Per la valutazione quantitativa del fenomeno, si ha: 
      Y = zb – za = (1/Sb + 1/Sa)∫o
t  Q(t)dt + (zbo – zao), 
e tenuto conto che le perdite vanno computate a diverso membro a 
seconda che la portata sia positiva o negativa: R = KQ|Q|, da cui:   
 H – g(1/Sb + 1/Sa)∫o
t  Q(t)dt + g(zbo – zao) – KQ|Q| = b dQ/dt. 
In assenza di gruppi di pompaggio e con perdite trascurabili, si ha:                   
H(Q) = R(Q) = 0, derivando la relazione si ottiene, quindi:  







































Il moto risulta, quindi, armonico con le funzioni: Q(t) e Y(t), che 











   Q(t)  = Qo cos wt t = (Yo/wt) sin wt t; 
   Y(t)  = Yo cos wt t = (Qo/wt) sin wt t + Yo. 
La frequenza di pompaggio propria del circuito vale, pertanto: wt/2π, 
che risulta, quindi, la frequenza di risonanza per oscillazioni indotte da 
fenomeni di pompaggio o da macchine operatrici di tipo pulsante. 
Il fenomeno del pompaggio, (che può verificarsi non solo alla chiusura, 
ma anche per variazione di impedenza di un organo di intercettazione 
sulla linea che collega i serbatoi), induce sollecitazioni dannose per le 
condotte, riscaldamento del fluido, malfunzionamento del gruppo di 
pompaggio e dissipazione di energia. Pertanto, nei casi in cui sia 
prevedibile, viene impedito con l'inserzione di una valvola di non ritorno 
a valle della pompa. 
 
§ I°.4.13 – POMPE ASSIALI. 
 
Le curve caratteristiche delle pompe assiali risultano qualitativamente 
del tutto simili a quelle relative alle pompe centrifughe.  
Le pendenze risultano, tuttavia, maggiori con rilevanti variazioni di 
prevalenza per modeste variazioni di portata. 
 
§ I°.4.14 – MACCHINE OPERATRICI PER FLUIDI COMPRIMIBILI. 
 
Le macchine operatrici impiegate per conferire aumento di carico a 
fluidi comprimibili si distinguono a seconda dell'incremento di 
pressione, (Dp), indicativamente in soffianti o ventilatori, (Dp < 104 Pa), 
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§ I°.4.15 – SOFFIANTI O VENTILATORI. 
 
Per differenze di pressione: Dp < 104 Pa, la densità del fluido può 
essere considerata costante. Infatti in tali ipotesi la compressione del 
fluido comprimibile, (da uno stato fisico 1 a uno stato fisico 2), può 
essere ritenuta isoterma per cui si ha:  
(ds2 – ds1)/ds1 = (p2 – p1)/p1, che risulta, per p1 ~ 105 Pa e 
considerando le massime variazioni di pressione:  























Il fluido viene, quindi, descritto come incomprimibile con curve 
caratteristiche in funzione della portata volumetrica, (costante), simili a 
quelle relative alle macchine operatrici per fluidi incomprimibili, con 
prevalenza: H = 1/2(c22 – c12) + g(z2 – z1) + (p2 – p1)/ds, che risulta 
circa uguale a: H ~ Dp/ds, essendo in pratica trascurabili i termini 
cinetico e di quota. 
 
§ I°.4.16 – COMPRESSORI. 
 
Analogamente a quanto avviene per le macchine idrauliche, anche i 
compressori si distinguono in volumetrici, alternativi o rotativi, (a 
ingranaggi, lobi), e rotativi, centrifughi o assiali, (turbocompressori). 
Anche le macchine volumetriche per fluidi comprimibili sono in genere 
caratterizzate da elevati rapporti di compressione e modeste portate, 
possono, inoltre, presentare lo svantaggio di portate pulsanti. 
Le macchine rotative sono, in genere, caratterizzate da maggiori portate 
e rapporti di pressione limitati, la portata risulta comunque, costante. 
I compressori alternativi presentano maggiori temperature di fine 
compressione e quindi, maggiori potenze termiche di raffreddamento, 
ma generalmente migliori rendimenti rispetto alle macchine rotative, 
nelle quali si hanno non trascurabili portate di riflusso. 
 
Anche per fluidi comprimibili, energia cinetica e di pressione possono 
trasformarsi in un condotto a sezione variabile in uscita dalla 
macchina. 
La relazione di bilancio risulta: 1/2(co2 – c2) + ∫p
povdp = 0, con:  
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da cui indicando con n l’esponente della politropica, (assai prossimo a 
quello dell’isoentropica per brevità del tratto e assenza di accidentalità), 






























































































































Per diametri illimitati, la pressione tenderebbe al valore: 
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, e velocità nulla. 
In realtà poiché le variazioni di qualsiasi grandezza fisica viaggiano 
con la velocità del suono nel mezzo, qualora il flusso divenga sonico, 
lo stato fisico a monte diviene indipendente dalle condizioni a valle in 
quanto nessuna variazione può risalire la corrente. 
Ne risulta un flusso costante con velocità di efflusso limitata a quella 








T ), con grandezze costanti per 
ulteriori diminuzioni di diametro. 






































































n , da cui: 
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(per ulteriori aumenti della velocità è richiesto un condotto divergente), 
e la portata diminuisce con la sezione di passaggio. 
 
Per le rilevanti differenze di pressione, la densità del fluido risulta 
variabile e la portata volumetrica, (Qa), viene convenzionalmente riferita 
alla densità di aspirazione, (dsa). 
Per le macchine operatrici per fluidi comprimibili, non sono disponibili 
diagrammi di lavoro in funzione della portata da cui dedurre la curve 
caratteristiche, ma viene calcolato direttamente il lavoro speso. 





energia richiesta per trasformazione ideale
energia necessaria per trasformazione reale
= 




lavoro speso per trasformazione ideale
lavoro speso per trasformazione reale + calore sottratto
, 
indicando con: Gf   la portata di fluido refrigerante; 
        cf   il calore specifico del fluido refrigerante; 
 Te, Tu le temperature di ingresso e uscita del fluido 
    refrigerante, 
la potenza termica di refrigerazione, (Q), ceduta all'esterno durante la 
trasformazione, risulta: Q = – q dsa Qa = Gf cf (Tu – Te), da cui:  
        q = – Gf cf (Tu – Te)/(dsaQa). 
Il lavoro specifico di compressione risulta, pertanto: 
L = R + ∫1
2vdp = (h2 – h1) – q = cp(T2 – T1) + Gf cf(Tu–Te)/(dsaQa), 
valutabile sperimentalmente con un circuito di prova di misura delle 
grandezze: Gf, Te, Tu, T2, T1, dsa, Qa. 
Il lavoro specifico di compressione, (Hk), ceduto in una trasformazione 
isoentropica, (pvk = p1v1k), o prevalenza richiesta in condizioni di 
trasformazione ideale, vale: 
     
  
! 
Hk = cp(T2 " T1) = vdp1
























Il rendimento fluidodinamico, (hi), del compressore risulta quindi: 








(T2 " T1) +
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Per raffreddamenti spinti delle macchine, la temperatura di fine 
compressione può risultare inferiore a quella isoentropica: T2 < T2, 
con conseguente salto entalpico inferiore, per cui qualora il calore di 
raffreddamento sia inferiore al risparmio di lavoro, il rendimento 
rispetto all’isoentropica può teoricamente risultare anche maggiore 
dell’unità.  
Rilevata, infine, la potenza meccanica assorbita dalla macchina, (P), il 
lavoro meccanico specifico risulta: Lm = P/(dsaQa), da cui il 
rendimento meccanico: hm = Li/Lm = (Lm – Rm)/Lm, e quello globale 
del compressore: h = hi hm = (Hk/Li)(Li/Lm) = Hk/Lm. 
Pertanto noto il rapporto di pressioni richiesto, è noto il lavoro specifico 
ideale ceduto con trasformazione isoentropica, (Hk), da cui: 
       Li = Hk/hi;   Lm = Li/hm = Hk/hi hm = Hk/h;  
       P = dsaQaLm = dsaQaHk/h.  
La funzione Hk è indipendente dalla portata risultando variabile solo 
con il rapporto di pressioni: Hk = Hk(p2/p1), mentre dipendenti dalla 
portata risultano i rendimenti, (hi, hm). 
Pertanto in un grafico (Hk, Qa), la famiglia di curve caratteristiche 
relative alla trasformazione isoentropica, risultano rette orizzontali, 
mentre sugli stessi diagrammi viene riportato l'andamento delle curve 
sperimentali di rendimento: hi = hi(Qa); hm = hm(Qa), o 
alternativamente essendo: Hk = Hk(p2/p1), si grafica direttamente il 
rapporto di compressione: p2/p1.  
La curva di prevalenza della macchina risulta quindi:  
         H(Qa) = Hk – Ri(Qa) = hi(Qa)Hk.  
Pertanto nota la portata volumetrica in aspirazione, (Qa), e il rapporto 
di pressioni richiesto, (p2/p1), si ricava il valore di Hk e la curva dei 
rendimenti fluidodinamico: hi = hi(Qa), e meccanico: hm = hm(Qa), da 












§ I°.4.14 – CURVE CARATTERISTICHE DEI CIRCUITI.  
      STABILITA' DI FUNZIONAMENTO. 
 
In un circuito fluidodinamico percorso da un fluido comprimibile, le 
trasformazioni di compressione relative al lavoro ceduto per aumentare 
il carico totale e compensare le perdite di carico, nonchè le espansioni 
dissipative, comportano generazione di calore all'interno del fluido tale 
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da indurre variazioni sensibili di temperatura, (trascurabili per fluidi 
incomprimibili), con conseguente possibilità di scambi di calore lungo 
la linea fra il circuito e l'ambiente, che variano le differenze di entalpia 
agli estremi fino ad annullarle qualora lo scambio termico sia pari 
all'intero calore generato e la temperatura finale risulti pari al valore 
iniziale, (Dh = cpDT = 0). 
La prevalenza richiesta dal circuito fra due sezioni, (a e b), o curva 
caratteristica, (Hc), ovvero il lavoro da cedere al fluido, (L), risulta 
quindi pari alla differenza di carico totale alle estremità, tenuto conto 
del calore generato e scambiato dal fluido. 
Potendo trascurare i termini cinetico e di quota, l'equazione energetica 
in forma entalpica, infatti: L + q = hb – ha, indica che la variazione di 
energia del fluido è pari alla somma algebrica del lavoro e del calore 
scambiati globalmente con l'esterno. 
Tuttavia qualora all'interno del fluido energia meccanica si trasformi in 
calore, se globalmente il bilancio è nullo, il fluido necessita del lavoro 
corrispondente all'energia meccanica dissipata. 
In caso di una trasformazione isoentalpica, il degrado di energia di 
pressione bilancia costantemente il raffreddamento conseguente 
all'espansione e la temperatura, (e quindi l'entalpia), rimane costante, 
ma il fluido necessita dell'energia meccanica di compressione fino alla 
pressione iniziale. 
Pertanto il lavoro specifico che è necessario cedere per ottenere la 
variazione di energia specifica del fluido, (Hc), o curva caratteristica del 
circuito, non è pari alla differenza fra le grandezze energetiche agli 
estremi del circuito, ma coincide con il lavoro reale di compressione, 
pari alla somma del contributo necessario all'incremento di carico utile 
nominale, (∫pa
pbv(p)dp), e di quello, (∫pb
pb+Dpv(p)dp), necessario alla 
compensazione delle perdite di carico specifiche, distribuite e 
concentrate imputabili agli attriti fluidodinamici lungo il tratto e alle 
turbolenze indotte da accidentalità, che globalmente comportano una 
perdita di carico totale, (ovvero di energia specifica), che in pratica, 
essendo trascurabili i contributi cinetico e di quota, coincide con una 
caduta di pressione, Dp, che evidentemente risulta l’unico contributo in 
caso di circuito chiuso. 
La caduta di pressione, Dp, risulta funzione delle caratteristiche del 
fluido, delle dimensioni geometriche del circuito, delle pressioni e della 
portata di fluido, per cui fissate le condizioni di esercizio, la curva 
caratteristica del circuito, risulta una funzione della portata G, 
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[introducendo una densità media del fluido, la caduta risulta 
proporzionale al quadrato della portata:  
        Dp(G) = Dp(dsaQa) = KG2 = K(dsaQa)2].  
Pertanto, note le caratteristiche del circuito, fissato il rapporto di 
pressioni richiesto, (pb/pa), e la portata: G = dsaQa, resta fissato il Dp 
di caduta e quindi il lavoro ideale, (Hk), e reale richiesto. 
    
  
! 










Circa la stabilità di funzionamento, quantitativamente i fenomeni di 
instabilità e il fenomeno del pompaggio per i compressori risultano 
particolarmente marcati a causa delle tipiche configurazioni delle curve 
caratteristiche, mentre in presenza di fluidi comprimibili, l'inserzione di 
una valvola di non ritorno, (e quindi di una accidentalità), comporta 
non trascurabili dissipazioni di potenza.   
Si realizzano, pertanto, dispositivi a bassa impedenza, (Fig.I°.4.17.1), 















Alla parzializzazione della valvola di regolazione VR corrisponde un 
aumento della pressione p1, con conseguente innalzamento dello stelo 
S il quale, tramite un trasduttore di spostamento, comanda l'apertura 
della valvola di ricircolo VRC impedendo che la portata totale che 
attraversa il compressore scenda al di sotto di un limite prefissato, 
innescando fenomeni di instabilità. 
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Dopo un breve transitorio la valvola VI ristabilisce l'uguaglianza fra le 
pressioni p1 e p2 in una nuova condizione di regime con chiusura 
della valvola di ricircolo e termine delle relative perdite di laminazione. 
 
§ I°.4.18 – CURVE CARATTERISTICHE PER MACCHINE      
      VOLUMETRICHE. 
 
Le macchine volumetriche per fluidi incomprimibili e comprimibili, 
(alternative, a lobi, a palette, a ingranaggi, a vite), sono dispositivi in 
grado di trasferire una portata volumetrica in aspirazione, che dipende  
solo dalla cilindrata e dalla velocità angolare della macchina stessa, da 
un ambiente a un altro, indipendentemente dalla differenza di 
pressione esistente. 
Le curve caratteristiche: Hk = Hk (Qa), o p2/p1 = p2/p1(Qa), risultano 
quindi in teoria, semirette verticali, (Fig.I°.4.18.1), essendo la portata 
dipendente, (fissata la cilindrata), solo dalla velocità angolare della 
macchina, per qualunque rapporto di pressioni. 
In pratica nelle macchine alternative a causa della presenza di uno 
spazio nocivo le curve caratteristiche assumono una certa inclinazione 
con diminuzione di portata all'aumentare del rapporto di pressioni fino 
al punto in cui si ha compressione ed espansione del solo fluido 


















In caso di macchine rotative volumetriche, si ha un analogo 
scostamento dalla verticale causato dalla portata di riflusso per 
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trafilamento che si innesca dalla mandata verso l'aspirazione e che 
risulta crescente col rapporto di pressioni con diminuzione della 
portata netta, fino al suo annullamento quando la portata di riflusso 






















        
